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Завдання  
№10, вар. 3 
хвоб 7501 =n ; 
хвоб 3000г =n ; 
м 15,0=OAl ; 
м 55,0=AВl ; 
м 44,02 =ВОl ; 
м 53,0=ВСl ; 
м 41,02 =Ox ;
м 56,02 =Oy ; 
кг252 =m ; 
кг213 =m ; 
кг44 =m ; 
кг285 =m ; 
2мкг 1,02 ⋅=SI ; 
2мкг 07,03 ⋅=SI ; 
2мкг 004,04 ⋅=SI ; 
181 =z ; 
182 =z ; 
182 =′z ; 
543 =z ; 
м5=m ; 
94 =z ; 
  185 =z ; 
  ϕ=′′ kaS sin ; 
в
k ϕ
π= 2 ; 
°=ϕ=ϕ 60зв ; 
























































1 Структурний аналіз головного механізму 
Головний механізм складається з п’яти рухомих ланок. Рухоме 
з’єднання ланок здійснюється кінематичними парами п’ятого класу 
(нижчими). 
Визначимо кількість ступеней рухомості механізму за формулою 
Чебишева 
BH PPnW −−= 23 , 
де 5=n  – кількість рухомих ланок; ( )05;03;54;42;32;21;107 −−−−−−−=HP  – кількість нижчих 
кінематичних пар; 0=BP  – кількість вищих кінематичних пар. 
Маємо 17253 =⋅−⋅=W . 
Структурна схема механізму зображена на рис.2. 
Рисунок 2 
Для проведення кінематичного та силового розрахунків механізму 
виділяємо структурні групи Ассура. За порядком приєднання до умовно 
вхідної ланки 1 це будуть такі групи: 
 
ланки 2–3 – перша за 
порядком приєднання 





ланки 4–5 – друга за 
порядком приєднання 
















2. Кінематичне дослідження головного механізму 
Мета кінематичного дослідження – визначити координати, 
швидкості та прискорення шарнірних точок та центрів мас ланок, кути 
обертання, обертові швидкості та прискорення ланок для ряду положень 
вхідної ланки. 
2.1. Для побудови планів положення механізму вибираємо 
масштаб довжин µl = 0,003 м/мм. Розрахуємо довжини відрізків, які 



























yy  мм. 
На аркуші А1 креслимо плани положень механізму для 12 положень 
вхідної ланки 1. 
Перше положення механізму відповідає крайньому верхньому 
положенню поршня в циліндрі двигуна. При побудові кожного наступного 
положення вхідна ланка 1 обертається на кут 30° від його попереднього 
положення. Положення 3 та 9 накреслені основними лініями з умовним 
зображенням усіх кінематичних пар. Крім указаних 12 положень 
зображуємо також друге положення, яке збігається з положенням 7. 
2.2. Кінематичне дослідження механізму проводимо 
графоаналітичним методом (методом побудови планів швидкостей і 
прискорень) для 12 положень механізму. Кінематичне дослідження 
починаємо з структурної групи 2–3. 
2.2.1. Побудова плану швидкостей 
Швидкість точки А: 
8,1115,05,781 =⋅=ω= AOA lV  м/с, 
де 5,78307503011 =π=π=ω n  м/с–1. 
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Вибираємо масштаб плану швидкостей 
2355,05,78003,01 =⋅=ωµ=µ lV  м/с·мм. 
Відкладаємо з полюсу p відрізок (pa), напрямлений як і швидкість 
точки А (⊥АО в напрямі ω1), довжина якого дорівнює (pa) 50=µ= V
AV  мм. 
Розглянемо структурну групу 2–3 і запишемо векторні рівняння, які 












           (2.1) 
де вектор відносної швидкості BAV
r
, напрямлений перпендикулярно прямій 
АВ, а вектор 2BOV
r
 – перпендикулярно прямій ВО2; 2OV
r
= 0. 
Графічне рішення системи рівнянь (2.1) дає точку “в” на плані 
швидкостей ( ) VB pвV µ= . 
Плани швидкостей побудовані в масштабі Vµ  на аркуші для 12 
положень механізму. 
Розглянемо структурну групу 4–5 і запишемо векторні рівняння, які 














           (2.2) 
де 00 =CV ; швидкість BCV 4
r ⊥СВ; вектор швидкості 05−V
r
 паралельний 
нерухомій напрямній (|| осі Y). 
Графічне рішення системи (2.2) дає на плані швидкостей точку 
4С ( 5С ): ( ) VBC всV µ= 44 ; ( ) VCC pcVVV µ=== −0545 . 





























V µ==ω4 . 
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Напрямок кутової швидкості визначаємо так: вектор відносної 
швидкості переносимо в точку на кінематичній схемі, яка відповідає 
першому індексу в позначенні відносної швидкості, і дивимось, куди 
напрямлений момент від цього вектора відносно другої точки. 
Це і буде напрямок кутової швидкості. Якщо напрямок збігається з 
напрямком кутової швидкості ланки 1, то це означає, що ця кутова 
швидкість додатного напрямку. 
Значення всіх швидкостей, знайдених методом побудови планів 





1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
CV , м/с 0 8 12 11,8 9,5 4,5 0 4,5 9,5 11,8 12 7 
2SV , м/с 7,9 9 11,5 11,8 12,5 8 7,9 9 12 11,8 11,5 10 
3SV , м/с 0 4,2 6 5,9 5,0 2,5 0 2,5 5,2 5,9 5,9 3,5 
4SV , м/с 0 8,5 12 11,8 9,5 5 0 5 10 11,8 12 7 
2ω , с–1 –21,5 –22,7 –13,6 0 19,1 22,7 21,5 16,4 6,4 0 –8,2 –16,4 
3ω , с–1 0 –19,3 –27,3 –26,8 –22,7 –11,4 0 11,4 23,6 26,8 26,8 15,9 
4ω , с–1 0 5,7 1,9 0 –5,7 –8,5 0 8,5 5,7 0 –2,8 –2,8 
2.2.2. Побудова плану прискорень 
Прискорення точки А 
3,92415,05,78 221 =⋅=ω= OAA lа  м/с². 
Вибираємо масштаб плану прискорень: 





Відкладаємо з полюсу π відрізок (πa), напрямлений, як і 
прискорення точки А (|| ОА від точки А до точки О), довжина якого 
дорівнює 
(πa) 50=µ= а
Aа  мм. 
Розглянемо структурну групу 2–3 і запишемо векторні рівняння, 



















          (2.1) 
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де прискорення BAnВA lа ⋅ω= 22 ; nВAа
r || АВ, він напрямлений від В до А; 
довжина nВAа
r






1 =µ= , де ( )ва  – 
відрізок швидкості на плані швидкостей. 
Вектор прискорення τВAа






ω= ; nВОа 2
r || ВО2, він напрямлений від В до 
О2; довжина nВОа 2
r







BО =µ= , де ( )рв  – 
відрізок на плані швидкостей. 
Вектор тангенціального прискорення τВAа
r ⊥ВО2. 
Графічне рішення системи (2.3) дає на плані прискорень точку в: 
( ) аB ва µπ= ;  ( ) аBA вnа µ=τ 1 ;  ( ) аBО вnа µ=τ 22 . 
Плани прискорень в масштабі побудовані на аркуші 1. 
Розглянемо структурну групу 4–5 і запишемо векторні рівняння, 



















    (2.4) 
де 0Ca
r = 0; корa 05−
r = 0; CBn BC lа ⋅ω= 244 ; n BCа 4
r || СВ, він напрямлений від 







3 =µ= , де ( )св  – 
відрізок на плані швидкостей, τ BCа 4
r ⊥ СВ; вектор відносного прискорення 
05−a
r  паралельний нерухомій напрямній ланки 5 (тобто || осі Y). 
Графічне рішення системи (2.4) дає на плані прискорень точку С4,5: 
( ) аС Са µπ= 5,45,4 ; ( ) аBС Сnа µ=τ 5,434 . 
















а τ=ε 5,44 . 
Напрямок прискорень визначаємо таким же чином, як і напрямок 
швидкостей (п.2.2.1), тільки до точок В і С прикладаємо відповідні 
тангенціальні прискорення. Всі прискорення, що знайдені за результатами 
побудованих планів прискорень, наведені в табл.2. 
Таблиця 2 
№ полож. 
Величина 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
n
BAа , м/с2 254 283 101,7 0 200,6 283 254 148 22,5 0 37 148 
n
BOa 2 , м/с2 0 164 328 316 226,7 57,2 0 57,2 245 316 316 111,3 
n
BCa 24 , м/с2 0 17,2 1,9 0 17,2 38,3 0 38,3 17,2 0 4,1 4,1 
5,4Са , м/с2 1178 1040 120 440 520 640 720 760 600 120 360 920 
2Sа , м/с2 960 960 600 560 560 880 880 840 800 740 604 880 
3Sа , м/с2 600 520 160 200 260 360 400 400 300 160 240 480 
4Sа , м/с2 1200 880 200 440 520 800 720 800 600 200 400 920 
2ε , с–2 –654,5 509 2109 2254 1018 509 –509 –1164 –1309 –1200 –1454 –909 
3ε , с–2 –2727 2363 272,7 1000 1181 1545 1818 1818 1272 182 –818 –2000 
4ε , с–2 654,5 377 –603,8 –528 –189 377 604 188,6 –151 –604 –528 113 
2.3. На аркуші 1 (додаток Б–1) побудовані графіки переміщення, 
швидкості та прискорення вихідної ланки, а також графіки кутової 
швидкості та кутового прискорення ланки 3. Графіки побудовані за 
результатами табл.1 и 2. 
Знаки кутових швидкостей та прискорень відповідають умові, що 
додатною вважається кутова швидкість або кутове прискорення, яке за 
напрямком збігається з 1ω . 
Графіки побудовані в функції кута обертання вхідної ланки 1 на 
інтервалі її повного оберту. 
 
 
3. Зубчастий механізм 
3.1. Кінематична схема зубчастої планетарної передачі зображена на рис.4. 
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Вихідні дані: 
181 =z ; 
182 =z ; 
18/2 =z ; 
543 =z ; 
7501 =n  об/хв; 
3000=гn  об/хв; 
m = 5 мм; 
b = 10m = 50 мм. 

















zi Н . 
Перевіряємо для планетарної передачі умови: 
співвісності ( ) ( )/2321 zzmzzm −=+ ; 
18+18 = 54–18; 36 = 36; 
сусідства 
( ) ∗+>π+ ahzkzz 2sin /221 , 




sin1818 ⋅+>π+ ; 
збірки                                        Q
kL
zzzz =+ /2132 , 
де Q – будь-яке ціле число; L – найбільший загальний множник чисел 2z  і 
/2





; Q = 18. 
3.3. Кінематичний розрахунок зубчастого зчеплення, яке 
складається із зубчастих коліс з числами зубів 94 =z , 185 =z ; 5=m мм. 
Вважаємо, що зубчасті колеса – прямозубі евольвентні циліндричні, 








коефіцієнти зміщення рейки за умови відсутності підрізу: 












zhx a ; 
для колеса 185 =z  
05 =x , оскільки 17min5 => zz ; 1* =ah ; 










xxinvinv W ; 
по значенню 02757,0=αWinv  знайдемо кут 0224 ′°=αW  (додаток А); 


















коефіцієнт порівнювального зміщення 
058,0412,0047,054 =−+=−+=∆ yxxy ; 
радіальний зазор 
25,1525,0* =⋅== mcc  мм; 















zzmа  мм; 












5 =⋅== mzr мм; 












5 =°⋅=α= mzrb мм; 































mzr мм;  
(перевірка: 56,6937,4619,2356,69;54 =+=+= WWW rrа ); 




















⎛ −++= ∆yxhzmr aa мм; 
























⎛ −−+= chxzmr af  мм; 
(перевірка: Wfafa аcrrcrr =++=++ 4554 ;  
56,6956,6956,69;56,6925,16,1871,4925,175,3856,29 ===++=++ ); 










=⋅π=π= ms мм; 
шаг зчеплення по ділильному колу 
7,155 =⋅π=π= mp  мм. 
3.4. Розрахунок коефіцієнта перекриття 
Коефіцієнт перекриття враховує неперервність і плавність зчеплення 
передачі. Мінімально припустимим значенням є 1,05, яке забезпечує 
















3.5 На аркуші 3 (додаток Б–3) зображена картина зчеплення в 
масштабі М 10:1, на лінії зчеплення показана активна частина лінії 
зчеплення (ав). 
3.6. Розрахунок значень коефіцієнтів відносного питомого 















ρ−=ν i ; 






















де 5ρ  і 4ρ  – відрізки, взяті по лінії зчеплення від точок N5 і N4 відповідно; 
45 45 ρ−=ρ NNl . 
Результати розрахунків зведені в табл. 3. 
Таблиця 3 
4ρ , мм 0 10 ρ4Nl =20 30 40 50 54NNl =62 
4ν  ∞−  –1,6 0 0,47 0,72 0,88 1,0 
5ν  1,0 0,615 0 –0,87 –2,6 –7,3 ∞−  
4. Силовий розрахунок головного механізму 
4.1. Побудуємо циклограму роботи механізму двигуна, 
враховуючи, що робочий процес у циліндрі двигуна відбувається на протязі 
двох обертів ланки 1. 
4.2. Визначимо силу тиску газу на поршень (ланка 5), 

















180° 360° 540° 720° 




















№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
Pг, Н 144000108000 48000 24000 12000 7200 4800 0 0 0 0 0 
2–й оберт 
№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
Pг, Н 0 0 0 0 0 0 2400 2400 4800 7200 14400 45600 
4.3. Силовий розрахунок проводимо для двох положень механізму 3 
та 9. Для них визначимо силу тиску газу: Pг = 4800 Н для 3–го положення, 
Pг = 0 Н для 9–го положення. 
4.4. Визначимо інші сили, що діють на ланки механізму. 
4.4.1. Сили ваги ланок: 
2458,92522 =⋅== gmG  Н; 
8,2058,92133 =⋅== gmG  Н; 
2,398,9444 =⋅== gmG  Н; 
4,2748,92855 =⋅== gmG  Н. 
4.4.2. Сили інерції і моменти сил інерції ланок визначимо за 
формулами: 
22 2 Si amP = , вектор 2iP
r
 напрямлений проти 2Sa
r
; 
33 3 Si amP = , вектор 3iP
r
 напрямлений проти 3Sa
r
; 
44 4 Si amP = , вектор 4iP
r
 напрямлений проти 4Sa
r
; 
Ci amP 55 = , вектор 5iP
r
 напрямлений проти Ca
r
; 
222 ε= Si IM , вектор 2iM  напрямлений проти 2ε ; 
333 ε= Si IM , вектор 3iM  напрямлений проти 3ε ; 
444 ε= Si IM , вектор 4iM  напрямлений проти 4ε . 
ab – стискання; 
bcd – горіння; 
de – розширення; 
eo – вихлоп; 
oa – всмоктування. 
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Величини сил інерції і моментів зведено в таблицю для 3–го та 9–го 
положень. 
Таблиця 5 
Величина 2iP , Н 3iP , Н 4iP , Н 5iP , Н 2iM , Н 3iM , Н 4iM , Н 
Положення 3 14250 4095 1080 5880 2145,5 259 12,83 
Положення 9 19000 6090 2240 15960 1272,7 722,7 4,5 
Силами, які складають 2 % від найбільшої сили, нехтуємо. 
Для 3–го положення це 2G , 3G , 4G , 5G  (2 % від 48000 = 960 Н). 
Для 9–го положення: 2G , 3G , 4G , 5G  (2 % від 19000 = 380 Н). 
4.5. Силовий розрахунок механізму для положення 3 без урахування 
сил тертя. 
4.5.1. Починаємо і структурної групи 4–5. Зображуємо її на аркуші 2 
(додаток Б–2) окремо і показуємо сили, які діють на ланки; окрім цього дію 
відкинутих ланок замінюємо реакціями: 50R  в поступальній парі та 43R  в 
шарнірі В (зовнішні реакції), а в шарнірі С – внутрішня реакція 
5445 RR
rr −= . 
Розглянемо рівновагу сил, діючих на ланку 4 у вигляді ( ) 0=∑ iC FM : 
0




43 =⋅⋅+=τR  Н. 
τ
43R  нехтуємо, тому що вона < 960 Н. 
Розглянемо рівновагу сил, діючих на ланки 4 і 5, у вигляді 0=∑ iFr  
05043 54 =++++ RPPPR гiin
rrrrr
. 
Графічне рішення цього рівняння (план сил у масштабі 500=µP  Н/мм) 
дає 
420005008443 =⋅=nR  Н; 17505005,350 =⋅=R  Н; 420004343 == nRR  Н. 
З рівноваги сил ланки 5 у вигляді ( ) 0=∑ iC FM  знайдемо 50x  – 
відстань між шарніром С і реакцією 50R : 05050 =xR , 050 =x , 50R  
проходить через точку С. 
Розглянемо рівновагу сил, діючих на ланку 4, у вигляді 0=∑ iFr . З 
графічного рішення маємо 425005008545 =⋅=R  Н. 
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4.5.2. Розглянемо групу 2–3. Зображуємо її на аркуші 2 (додаток Б–
2), прикладаємо сили і моменти сил до ланок, в точці В показуємо 
напрямок реакції 4334 RR −=
r
; 43R  була визначена при розгляді групи 4–5. 
В шарнірах А та О2 показуємо складові зовнішніх реакцій 21R  
(шарнір А) та 30R  (шарнір О2): нормальна складова спрямована по ланці, 
тангенціальна – перпендикулярна ланці. Між ланками 2 і 3 існує внутрішня 
реакція 3223 RR
rr −= . 
Визначимо τ21R  з рівноваги сил ланки 2 у вигляді ( ) 0=∑ iВ FM : 
0









R i  Н. 
Розглянемо рівновагу сил ланки 3 у вигляді ( ) 0=∑ iВ FM  і 
визначимо τ30R : 
0











R i  Н. 
З рівноваги сил ланок 2 і 3 у вигляді 0=∑ iFr  визначимо nR 21  і nR30  
методом побудови плану сил у масштабі 500=µP  Н/мм: 
03030342121 32 =++++++ ττ RRPRPRR niin
rrrrrrr
. 
З плану сил маємо: 
3450010005,3421 =⋅=nR  Н; 
135005002730 =⋅=nR  Н; 
( ) ( ) 3667822122121 =+= τRRR n  Н; 
1360030 =R  Н. 
Розглянемо рівновагу сил ланки 2 у вигляді 0=∑ iFr  




415005008323 =⋅=R  Н. 
4.5.3. Силовий розрахунок вхідної ланки 1 
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Розглянемо рівновагу сил ланки 1 у вигляді ( ) 0=∑ iО FM . В 
шарнірі А діє реакція 2112 RR −= , а до ланки 1 прикладаємо 
зрівноважувальний момент зрМ  
01212 =µ+− lRзр hRМ , 
звідки 
8,5721003,053366781212 =⋅⋅=µ= lRзр hRМ  Нм. 




rr −= ; 3667810 =R  Н. 
4.5.4. Перевірка силового розрахунку за допомогою загальної 
теореми динаміки 















































4.6. Силовий розрахунок механізму для положення 9 без 
урахування сил тертя. 
4.6.1. Починаємо і структурної групи 4–5. Розглянемо рівновагу 
сил, діючих на ланку 4 у вигляді ( ) 0=∑ iC FM . 




43 =+⋅⋅⋅=τR  Н. 
τ
43R  нехтуємо тому, що вона – 93 Н< 380 Н. 
З рівноваги сил, діючих на ланки 4 та 5 у вигляді 0=∑ iFr , 
визначаємо nR43  та 50R : 




Графічне розв’язання цього рівняння (план сил) дає: 
1800043 =nR  Н; 20050 =R  Н; 180004343 == nRR  Н. 
Із рівноваги сил ланки 5 у вигляді ( ) 0=∑ iC FM , знайдемо 50x  – 
відстань між шарніром С і реакцією 50R : 05050 =xR , 050 =x . 50R  
проходить через шарнір С. 
Для визначення внутрішньої реакції 45R розглянемо рівновагу сил, 
діючих на ланку 4 у вигляді 0=∑ iFr , 
04543 4 =++ RPR in
rrr
. 




4.6.2. Розглянемо групу 2–3. Зображуємо її на аркуші А1, 
прикладаємо сили і моменти сил до ланок. В точці В показуємо напрямок 
реакції 4334 RR −=
r
, яка була визначена при розгляді групи 4–5. 
Визначимо τ21R  із рівноваги сил ланки 2 у вигляді ( ) 0=∑ iВ FM : 









R i  Н. 
Розглянемо рівновагу сил ланки 3 у вигляді ( ) 0=∑ iВ FM  і 
визначимо τ30R : 




30 =−⋅⋅=τR  Н. 
З рівноваги сил ланок 2 і 3 у вигляді 0=∑ iFr  визначимо nR 21  і nR30  
методом побудови плану сил: 
03030342121 32 =++++++ ττ RRPRPRR niin
rrrrrrr
. 
З плану сил маємо: 
395005007921 =⋅=nR  Н; 
1000500230 =⋅=nR  Н; 
( ) ( ) 4,406425,956839500 2222122121 =+=+= τRRR n  Н; 
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( ) ( ) 5,17225,14021000 2223023030 =+=+= τRRR n  Н. 
Розглянемо рівновагу сил ланки 2 у вигляді 0=∑ iFr  




235005004723 =⋅=R  Н. 
4.6.3. Силовий розрахунок вхідної ланки 1 
Розглянемо рівновагу сил ланки 1 у вигляді ( ) 0=∑ iО FM ; в 
шарнірі А діє реакція 2112 RR −= , а до ланки 1 прикладаємо зрМ  
01212 =µ+− lRзр hRМ , 
звідки 
4,3251003,0274,406421212 =⋅⋅=µ= lRзр hRМ  Нм. 




rr −= ; 4,4064210 =R  Н. 
4.6.4. Перевірка силового розрахунку за допомогою загальної 
теореми динаміки. 












































4.7. Силовий розрахунок механізму для положення 9 з урахуванням 
сил тертя. 
4.7.1. Підрахуємо сили тертя и моменти сил тертя. Сила тертя 
1751,017505005 =⋅==− nT fRF  Н, 
де 1,0=nf  – коефіцієнт тертя в поступальній парі. 
Моменти сил тертя 
4554 −− −= ТТ ММ ; 5,212005,0425004554 =⋅=ρ=− RМТ  Нм, 
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де 005,0=ρ  м – радіус тертя в обертовій парі. 
54−ТМ  напрямлений проти годинникової стрілки, оскільки 
5454 −Ω=ω−ω  напрямлена за стрілкою годинника 
4334 −− −= ТТ ММ ; 210005,0420004334 =⋅=ρ=− RМТ  Нм, 
Момент 34−ТМ  напрямлений проти годинникової стрілки, оскільки 
3434 −Ω=ω−ω  напрямлена за стрілкою годинника. 
5,67005,0135003003 =⋅=ρ=− RМТ  Нм. 03−ТМ  напрямлений за 
стрілкою годинника протилежно 3ω  
2332 −− −= ТТ ММ ; 5,207005,0415002332 =⋅=ρ=− RМТ  Нм, 
32−ТМ  напрямлений за стрілкою годинника проти 
3,276,133232 −=ω−ω=Ω − , напрямок якої проти стрілки годинника 
1221 −− −= ТТ ММ ; 4,183005,0366781221 =⋅=ρ=− RМТ  Нм. 
Момент 21−ТМ  напрямлений протилежно стрілки годинника, 
оскільки 2121 ω−ω=Ω −  напрямлена за стрілкою годинника 
4,183005,0366781001 =⋅=ρ=− RМТ  Нм. 
Момент 01−ТМ  напрямлений проти 0101 ω−ω=Ω − , яка напрямлена 
проти стрілці годинника. 
Силу тертя 05−TF  і моменти сил тертя прикладаємо до всіх ланок 
механізму (на аркуші моменти тертя зображені пунктиром), і з 
урахуванням цих додаткових сил і моментів проводимо силовий 
розрахунок, починаючи з групи 4–5. 







MMRR  Н. 
План сил групи 4–5 з урахуванням сил тертя не змінився, тому: 
4200043 =∗R  Н;  175050 =∗R  Н;  4200045 =∗R  Н. 

















MMRR  Н. 
Для групи 2–3 будуємо план сил, з плану сил маємо: 
1650010005,1630 =⋅=∗nR Н;  410003223 =−= ∗∗ nn RR  Н;  
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3500010003521 =⋅=∗nR Н;  165003030 == ∗∗ nRR Н; 
8,364423500011740 2221 =+=∗R Н. 
4.7.4. Ланка 1 
012101212 =++µ+ ∗∗ ТТlRзр ММhRМ ; 
54644,1834,18301,0168,3644212101212 =−−⋅⋅=−−µ= ∗∗ ТТlRзр ММhRМ  Нм. 










5. Визначення зведених моментів сил, діючих на ланки  
головного механізму, відносно осі обертання його кривошипу 
без урахування сил тертя в кінематичних парах 
5.1. Обчислити зведений момент ЗМ сил тиску газу та сил ваги на 






























Результати розрахунків зведені в табл. 6 для двох обертів ланки 1. 
Таблиця 6 
1–й оберт 
№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
МЗ, Нм 296 12300 7670 3570 1290 277 0,116 –42,7 –80,8 –100 –91,7 –55,7 
2–й оберт 
№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
МЗ, Нм 0,979 62,9 99,7 96,9 71,9 38,7 –0,017 –22,6 –795 –1460 –2220 –6350 
На аркуші 4 (додаток Б–4) побудуємо графік функції ( )1ϕ= ЗЗ ММ  
на інтервалі двох обертів ланки 1, масштабні коефіцієнти на кресленні. 
5.2. Знаходимо на інтервалі двох обертів ланки 1 функцію 





 – роботу сил тиску газів та сил ваги методом графічного 
інтегрування функції ( )1ϕЗМ . Масштабний коефіцієнт осі ординат функції ( )1ϕдА  визначаємо за формулою 
1ϕµ⋅µ⋅=µ МА Н , 
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де 60=Н  мм – полюсна відстань (задається довільно); 400=µМ Нм/мм – 
масштабний коефіцієнт осі ординат графіка ( )1ϕЗМ ; 0349,01 =µϕ рад/мм 
– масштабний коефіцієнт осі абсцис. 
Тоді 
8400349,040060 =⋅⋅=µА  Нм/мм. 
5.3. Знаходимо роботу сил корисного опору агрегату ( ) ϕ=ϕ КК МА 1 . Для цього початок координат залежності ( )1ϕдА  
з’єднаємо прямою з кінцевою точкою графіку. Похила пряма – це графік 
роботи сил корисного опору з протилежним знаком – ( )1ϕКА . 
5.4. Підрахуємо надлишкову роботу ( ) ( ) ( )ϕ+ϕ=ϕ Кд ААА , як 
різницю між функціями ( ) ( )ϕ−ϕ Кд АА . Результати обчислювань зведені в 
табл. 7 на інтервалі π≤ϕ≤ 40 . 
Таблиця 7 
1–й оберт 
№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
А, Нм 0 2520 8400 113401260013020 13020 13440130201260011760 11760 
2–й оберт 
№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
А, Нм 11760 10920 10920 109201092010500 10080 9660 9240 7980 5880 2520 
На аркуші 4 (додаток Б–4) побудуємо графік функції ( )ϕ= АА . 
6. Вибір електрогенератора 






AN д г.мз.п ; 
де  
67208408 =⋅=µ= AAд yА  Нм; 
де 8=Ay  мм – кінцева ордината графіка ( )ϕдА ; 9,0=ηз.п  – ККД зубчастої 












⋅⋅⋅=N  кВт. 
Згідно з каталогом асинхронних електродвигунів маємо (для марки 
4А200М2У3): номінальна потужність 37=N  кВт; синхронна частота 
обертання 3000=Cn  об/хв; момент інерції ротора 095,0=РI  кг·м2. 
Приймаємо умовно для генератора ці дані. 
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7. Зведені моменти інерції мас машинного агрегата 





1 ω+ω+ω++++ω= SSSCSSS IIIVmVmVmVmI з.г  
для 12 положень механізму. Результати розрахунків зведені в табл. 8. 
Таблиця 8 
№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
з.гІ , кг·м2 0,325 0,834 1,56 1,4 0,8650,468 0,325 0,538 1,08 1,49 1,35 0,73 
№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
Із, кг·м2 2,002 2,511 3,237 3,077 2,5422,145 2,002 2,2152,7573,167 3,027 2,407 
За даними з.гІ  побудувати на аркуші 4 (додаток Б–4) графік 
залежності ( )1ϕ= з.гз.г ІІ . 
7.2. Знаходимо зведений момент інерції ротора електрогенератора 












nІІ нрз.р  кг·м2. 
Для зубчастої передачі визначимо моменти інерції зубчастих коліс 







rmI = , 





mr =  – радіус ділильного 
кола; 5010 == mb  мм – ширина зубчастого колеса; 3108,7 ⋅=γ  кг/м3 – 
питома вага сталі: 
223 6,1224108,705,0 iii ZZZ rrm ⋅=⋅⋅⋅⋅π= ; 452
185
1 =⋅=r  мм; 48,21 =Zm  
кг; 
3105,21





4 =⋅=r  мм; 24,14 =Zm  кг; 31025,14 −⋅=ZI  кг·м2. 
Момент інерції зубчастої передачі: 
( ) ( )[ ]{ } 21 422221 2222
1






321 =⋅+⋅=ω+= −нC zzmV  м/с – швидкість осі 


















=⋅π=⋅π=ω нг n  с–1; 5,781 =ω=ωн  с–1. 
( )[{












7.3. Зведений момент інерції машинного агрегату 
з.пз.рз.гз ІІІІ ++= . 
Знаходимо величини зІ  і заносимо їх в табл. 8. 
8. Дослідження сталого руху машинного агрегата під дією заданих сил 
8.1. Вихідними даними є залежність ( )1ϕ= АА  та ( )1ϕ= зз ІІ  у 
вигляді таблиць значень ( )1ϕ= АА  (табл. 7) та ( )1ϕ= зз ІІ  (табл. 8). 
Визначимо значення 





срω−−ϕ=ϕ ∆∆ IIAВ iii , 













2 – середнє значення моменту 
інерції машинного агрегату. 
Результати розрахунків ( )iВ 1ϕ  занесемо в табл. 9 
Таблиця 9 
1–й оберт 
1ϕ , град 90 60 30 0 –30 –60 –90 –120 –150 –180 –210 –240 
№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
В, Нм 0 951,7 4594,8 8027,810936,212579,4 13020 12784 1069,4 9010,5 8602 10512 
2–й оберт 
№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
В, Нм 11760 9352 7839 7608 9256 10059 10080 9004 6914 4390,5 2722 1272 
Побудуємо на аркуші 4 (додаток Б–4) графік залежності ( )1ϕ= ВВ  
за два оберти ланки 1. Визначимо 13020max =В  Нм – максимальне 
значення та 0min =В  Нм – мінімальне значення. 
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BBI  кг·м2. 
Зведений момент інерції маховика, який забезпечує роботу агрегату 
з коефіцієнтом нерівномірності руху 1,0=δ : 
54,1859,213,21. =−=−= смах ІІI саз  кг·м2. 
8.2. Після установлення на головному механізмі маховика, зведений 
момент інерції якого 54,18. =махI з  кг·м2, знайдемо кутові швидкості ланки 
і за формулою 







1 ϕ+ωϕϕ=ω , 
де ( ) ( ) ( ) 54,181  11 +ϕ=+ϕ=ϕ iзмaxзiзiза ІІІІ ; φ1К = 90° – значення кута φ1, 









⎛ δ+ω=ω=ω cp  с–1; 
( ) 542,2054,18002,211 =+=ϕзаІ  кг·м2; 
( ) 130201 =ϕ= КАА  Нм; 




11 =⋅+⋅=ω  с–1 
для 12 положень механізму зведені в табл. 10. 
Таблиця 10 
№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
Із.а, кг·м2 20,542 21,051 21,777 21,617 21,082 20,68520,54220,755 21,297 21,707 21,567 20,947
Значення i1ω  підраховані за формулою, приведені в табл. 11. 
Таблиця 11 
1–й оберт 
№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
1ω , с–1 74,34 75.05 77,36 79,38 81,12 82,14 82,42 82,25 80,70 79,94 79,71 80,88 
2–й оберт 
№ полож. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
1ω , с–1 81,68 80,2 78,84 79,13 80,13 80,64 80,67 80,0 78,73 77,23 76,22 75,23 
За даними табл. 11 на аркуші 4 (додаток Б–4) побудовано графік 
функції ( )111 ϕω=ω . 
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minmax =+=ω+ω=ωср  с–1. 







9. Синтез кулачкового механізму 
9.1. За заданим аналогом прискорень визначимо закон руху 
штовхача. Для цього два рази аналітично проінтегруємо задану функцію 







В результаті маємо функції ( )ϕ′S  та ( )ϕ∆S  
.cossin 1Ckk
adkaS +ϕ−=ϕϕ=′ ∫  
Початкові умови: 0=′S , якщо 0=ϕ , звідки 
k
aC =1 . 










aS +ϕ−ϕ=ϕϕ−= ∫∆  
Початкові умови: 0=∆S , якщо 0=ϕ , звідки 02 =C  
.6sin
366
ϕ−ϕ=∆ aaS  





ha  мм. 
Таким чином, маємо 
ϕ⋅=′′ − 6sin10143 3S ; 
( )ϕ−⋅=′ − 6cos11024 3S ; 
ϕ⋅−ϕ⋅= −−∆ 6sin1041024 33S . 
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Підраховані значення S ′′ ; S′  та S∆  для значень iϕ  з кроком 
°=ϕ∆ 10  на інтервалі віддалення наведені в табл. 12. 
Таблиця 12 
Kϕ , град 0 10 20 30 40 50 60 
S ′′ , м 0 123,5·10–3 123,5·10–3 0 –123,5·10–3 –123,5·10–3 0 
S ′ , м 0 12·10–3 36·10–3 48·10–3 36·10–3 12·10–3 0 
S∆ , м 0 0,7·10–3 4,9·10–3 12,5·10–3 20·10–3 24·10–3 25·10–3 
9.2. На аркуші №5 (додаток Б–5) приведені графіки залежностей ( )КSS ϕ′′=′′ , ( )КSS ϕ′=′ ; ( )КSS ϕ= ∆∆ . 
Масштабні коефіцієнти креслень: 
004,0=µ ′′S м/мм; 002,0=µ=µ ∆′ SS  м/мм. 
9.3. Визначимо основні параметри кулачкового механізму 
Для кулачкового механізму з штовхачем, який має ролик, основні 
параметри ( 0S  та е ) визначаємо за умови [ ]θ<θ , де θ  – кут тиску 
(допустимий кут тиску [ ] °=θ 30 ). Вибираємо в допустимій області 
значення, які відповідають мінімальним габаритам кулачка: 740 =S мм; 
0=е . 
Вживаючи метод інверсії, креслимо центровий профіль кулачка в 
масштабі 002,0=µl  м/мм. 
9.4. Вибираємо радіус ролика, який відповідає одночасно двом 
умовам: 20258,08,0 min =⋅=ρ≤pr мм; 30744,04,0 min =⋅=ρ≤pr  мм,  
де pr  – радіус ролика; 25min =ρ мм – мінімальний радіус кривизни 
центрового профілю; 74min =ρ мм – мінімальний радіус–вектор 
центрового профілю. 
Приймаємо 20=pr мм. 
Креслимо робочий профіль кулачка, як криву, еквідистантну 
центровому профілю і яка знаходиться від нього на відстані 20=pr мм. 
9.5. Розрахунок параметрів замикаючої пружини 
Визначаємо жорсткість замикаючої пружини і зусилля початкового 
стиснення із умови 
amSCQ ш3,10 −≥+ ∆ , 
де 0Q – зусилля початкового стиснення пружини, Н; шm  – маса штовхача; 










–1 – кутова 
швидкість кулачка; S ′′ – аналог прискорення штовхача, м. 
Для цього креслимо графік ( )Sam ∆ш , проводимо з початку 
координат дотичну до графіка, а потім пряму паралельну їй на відстані 
мamш3,0 ; 2Kмм Sa ω⋅′′=  – прискорення штовхача, яке відповідає точці 
дотику М. Маємо графік для визначення характеристик пружини. 
Зусилля початкового стиснення пружини: 











amС мш Н/м. 
10. Зрівноваження головного вектора сил інерції механізму 
двигуна 
10.1. Обчислити головний вектор сил інерції всіх ланок для 12 
положень механізму. Для цього скористаємося даними табл. 5 та 
формулами: 
222 Si amP = ; 333 Si amP = ; 444 Si amP = ; ci amP 55 = . 
Напрямки векторів iP  протилежні прискоренням центрів мас ланок. 
Результати розрахунків зведені в табл.13, в якій також наводиться значення 
головного вектора сил інерції, визначеного як геометрична сума всіх сил 
інерції ланок для даного положення. На аркуші 3 (додаток Б–3) побудовані 
для 12 положень плани векторів сил інерції, а також годограф головного 




відкладених від однієї довільної точки О. 
10.2. Побудуємо годограф ΣiP  в системі, зв’язаної з кривошипом 
(ланка 1). Для цього покажемо вектор ininP Σ , який відповідає повороту 
ланки 1 на кут nϕ . Якщо вектор niPΣ  складав з віссю X кут nα , то з віссю 
X1, зв’язаною з ланкою 1, він складає кут ( )nn ϕ−α . При переході з однієї 












( )ϕ−α  Xi 
Yi 
1 24000 12600 4800 32984 77000 80 90 –10 38 –8 
2 24000 10920 3520 29120 68000 77 60 17 32 11 
3 15000 3360 800 3360 20000 55 30 25 9 4 
4 14000 4200 1760 12320 24000 –45 0 –45 7 –8 
5 14000 5460 2080 14560 33000 –70 –30 –40 13 –10 
6 22000 7560 3200 17920 50000 –75 –60 –15 25 –7 
7 22000 8400 2880 20160 53000 –85 –90 5 26 2 
8 21000 8400 3200 21280 51000 –95 –120 25 22 11 
9 20000 6300 2400 16800 42000 –115 –150 35 17 13 
10 18500 3360 800 3360 21000 –160 –180 20 9 4 
11 15100 5040 1600 10080 28000 120 150 –30 12 –7 
12 22000 10080 3680 25760 63000 98 120 –22 29 –11 
В табл. 13 наведені значення кутів iα , iϕ  та ( )ii ϕ−α  для 12 
положень. 
Знайдемо координати одиничних мас, зосереджених по довжині 
годографа. Якщо годограф побудовано для 12 точок, то координати його 
центру мас приблизно можна розрахувати так: 
n
X
X i∑=0 ; 
n
Y
Y i∑=0 . 









0 −=−=Y мм, 
де iX , iY  – координати вектору ΣiP  в системі координат, зв’язаної з 
ланкою 1. 
В системі кривошипа відцентрова сила противаги повинна 
дорівнювати силі ( )∗ОО1  40000100040 =⋅=µр Н і напрямлена в 
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